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り，Boussinesq によってその理論式が示された 11)．Boussinesq の式を直交方向に異なる曲
率を有する 2 物体の接触問題に適用すると Hertz の解析解 5)と同等の解が得られる．玉軸
受の玉と軌道面の接触問題の検討ではこの Hertz の解析解が一般的に用いられている．こ
ろ転動面と軌道面の場合は，概略としては無限長さを有する 2 円筒の接触すなわち線接触
とみなすことができ，その解析式は Lundberg によって示された 12)．ただし，実際のころは
有限の長さであるから，より厳密な解を求めるためには Boussinesq の方程式を数値的に解
く必要がある． 





術である．なお，その縮径のオーダーは数 µm から高々数十 µm 程度である．ころ軸受の
クラウニングの設計に関し，これまで Sugiura ら 13)や Johns-Gohar14)，Takata ら 15)，Kamamoto
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る．JIS G4805 では，その他の合金成分により SUJ1 から SUJ5 の 5 種類の軸受鋼が規定さ
れているが，通常は SUJ2（高炭素クロム軸受鋼鋼材 2 種）が用いられ，比較的大型の部材






年代に開発された真空脱ガス技術は重要な転機であり，鋼中酸素濃度が 30 ppm 以上であ
ったものが 15 ppm 程度に低減し，転がり疲れ寿命は飛躍的に増加した．さらに 1980 年代
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を生じることが注目されており，そのメカニズムの解明と対策に関して研究開発が行われ

















用いられる SUJ2 の物性値を表 2-1 に，合金成分を表 2-2 示す． 
 
 
表 2-1 SUJ2 の主要な物性値 
ヤング率 208 GPa 
ポアソン比 0.3 
密度 7,800 kg/m3 
硬さ HRC63（170℃焼戻し） 
熱伝導率 50 W/mK 
線膨張係数 12.5×10-6/K 
引張破壊強度 1,764 MPa 
ねじり破壊強度 1,960 MPa 
 
 
表 2-2 SUJ2 の合金成分 35) 
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２．４ 転がり軸受の潤滑 
転がり軸受の潤滑剤には，大きく分けてグリースと油がある． 























































方法を提唱した 38)．この方法は ISO や JIS にも採用されており，軸受の寿命推定の標準的
な計算方法である．以下にその計算方法を示す． 











の場合は 3，ころ軸受の場合は 10/3 である．なお，実用的には，L10 には軸受材料の種類や
製造工程，使用条件に応じて適宜，係数を乗じて使用される場合がある． 





29 27 2 9
29 27 7 9
1 eff1 4
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触面圧を ( ),p x y とすると 
 ( )s ,jQ p x y dxdy= ∫∫  (2.4) 
で求められる． 














∑  (2.5) 
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で求められる．ここで nはころの軸方向分割数（スライス数）である． 



































=  (2.8) 
ここで，Re は等価半径，Q は荷重， E′は等価ヤング率，l は接触長さである．等価ヤング
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接触部断面の模式図を図 2-3 に示す．2 面の接触部では圧力が発生し，非接触部では圧
力は発生しない．すなわち，2 面間の距離を ( , )h x y ，圧力を p(x,y)とすると， 
 
( ) ( )
( ) ( )
0 0
0 0
h x, y , p x, y




　接触部  (2.10) 
なる関係にある． 
2 面間の距離 ( , )h x y は 2 物体の弾性接近量を h0（<0），半無限弾性体の表面形状を ( , )g x y ，
半無限弾性体表面の変位量を ( , )u x y とおくと， 
 ( ) ( ) ( )0h x, y h g x, y u x, y= + +  (2.11) 
と書ける．このとき，圧力 ( , )p x y′ ′ と変位量 ( , )u x y の関係は次式で表せる． 
 ( ) ( )
( ) ( )2 2
2 p x , y
u x, y dx dy





′ ′ ′− + −
∫ ∫  (2.12) 
ここで，( , )x y′ ′ は，変形を求めようとしている座標 ( , )x y と同一座標面内のすべての点であ
る．また，面圧 ( , )p x y の面積分は法線荷重 Fに等しいから 
 ( )F p x,y dxdy
∞ ∞
−∞ −∞
= ∫ ∫  (2.13) 
のように表せる．すなわち，半無限弾性体と剛体平面の接触問題を解くとは，所定の表面
形状 ( , )g x y および法線荷重 F に対して，式(2.10)の条件の下で，式(2.11)，(2.13)の連立方程











p (x, y) 半無限弾性体の 
変形後の形状 
h (x, y) 
半無限弾性体の 
変形前の形状 
g (x, y) 
剛体平面 









の様な潤滑状態は弾性流体潤滑（Elasto-Hydrodynamic Lubrication; EHL）と呼ばれている． 
通常の転がり軸受の油膜解析では考慮しなくてよいスクイーズ項を無視すれば，2 次元
の Reynolds 方程式は次式で表される． 
 




h h u vh p h p
u v h h




∂ ∂    ∂ ∂∂ ∂ ∂ ∂
+ = + + +   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   
 (2.14) 
ここで，x，y は解析面上の直交座標，ρ は潤滑油の密度，h は油膜厚さ，umは x 方向の 2
面間の平均流速，vmは y方向の 2 面間の平均流速である． 
圧力と粘度の関係については，Barus の式 42) 
 ( )0 0exp pη η α=  (2.15) 
がよく知られている．ここで，η は高圧下での潤滑油の粘度，η0 は常圧下での潤滑油の粘
度，α0 は粘度-圧力係数，pは圧力である．ところで，この式では高圧になると実測値との






析解を用いることができ，すきまの初期値としては Hamrock-Dowson の式 25)で求められる
中央油膜厚さを用いることができる．この形状とすきまに対して，Reynolds 方程式(2.14)を
適用し，圧力分布を求める．Reynolds 方程式は境界値問題として収束計算によって求める
ことができるが，この過程で，得られた圧力を元に，式(2.15)の Barus の式や Roelands の





トを図 2-4 に示す． 
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計算する必要があるため，格子点数の 2 乗に比例して計算量が増加することになる．Brandt- 
Lubrecht は，格子間隔の異なる複数の計算空間を用いて，超高速で式(2.12)のような積分変
換を実行するアルゴリズムを開発した 45)．この手法によれば，節点数を n としたとき，
(nlogn)に比例した計算量となる．このアルゴリズムをマルチレベル マルチインテグレーシ
ョン（MultiLevel MultiIntegration; MLMI）と呼ぶ． 
旧来は Newton-Raphson 法を用いて反復計算を行っていたが，現在はマルチグリッド法と






本研究では圧力分布を反復法の一種である Jacobi 法 47)を用いて求解する． 
単一格子を用いた反復法は，格子間隔に対して長波長の誤差成分が収束しにくいという
欠点がある．この問題を解決するために，マルチグリッド法を利用し，高速化を図る．マ
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格子空間の移動の順序に対し，いくつかのパターンが提案されているが，ここではフル











図 2-6 FMG 法の一例 48) 
 
 
２．８．２ マルチレベル マルチインテグレーションの概略 
弾性変形を計算する際に式(2.12)の畳み込みを実施する必要がある．この畳み込みを単純
に実行すると，格子点数 n に対して， 2( )O n の計算量が必要となる．マルチグリッド法の
技術を応用して畳み込みを高速で計算する手法がマルチレベル マルチインテグレーショ
ン（MultiLevel MultiIntegration; MLMI）である．MLMI を用いれば計算量は ( log )O n n とな
る．Wang らは同一条件の計算時間を単純な畳み込み（Direct Solution; DS）と MLMI で比
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表 2-3 畳み込みの計算時間(s)49) 
メッシュ数 手法 
64×64 128×128 256×256 512×512 
DS 0.1 1.64 117.66 2604.81 
MLMI 0.09 0.38 1.58 6.5 





①計算の対象としている点 ( , )x y に対して， ( , )p x y′ ′ が十分離れた点にある場合は粗格子
上でマルチインテグレーション（MultiIntegration; MI）を実行する． 
②①の計算結果を密格子上に補間する． 













(4) 接触問題を解くための半無限弾性近似理論と，潤滑油が介在する場合の EHL 理論の支
配方程式を示し，それらを数値的に解くための計算手法であるマルチレベル法を概説
した． 
























































図 3-2 望ましいクラウニングの概略形状 
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望ましく，そのような関数として，次式の関数が採用できる． 
 ( )2ln 1z y′= − −   ただし 0 1y′≤ <  (3.1) 
この関数式が与える形状の一部（ m0 1y y′ ′≤ ≤ < ， my′ は m0 1y′≤ < である任意の値）を抽出
してクラウニングの曲線とする．クラウニングを設計する上でポイントとなる自由度は次














とき， my′ を決めることと zm を決めることは同義である．有効接触部端部でのドロップ量
を zmとするためには，クラウニングの範囲を m0 y y′ ′≤ ≤ として， my y′ ′= において mz z= とな
るようにすればよい．したがって， 
 









 ′ = − − 










  ′    = − − − −     ′      
  ただし m0 y y′ ′≤ ≤  (3.5) 
と記述することができる． 
③を導入するためには，ストレート部長さを ls としたとき，式(3.5)の 0y′ = において










2ln 1 1 exp
2 2
2








  −     = − − − −        −  
  −   = − − − −     −     
 (3.6) 
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と変形できる． 


















で与えることにする．さらに，K2 をころの有効長さ l に対するクラウニング部の長さの比
と定義すると， 
 ( )s 21l l K= −  (3.8) 
となる．この K1，K2 を用いると，式(3.6)は 














 −   − − − +   
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割，周方向 32 分割とする． 
チルト角を 0 rad としたときのクラウニング形状と面圧分布の関係を図 3-5 に示す．クラ
ウニングを設けないとき，ころ有効接触長さ端部で 10.7 GPa と極めて大きなエッジ応力を
生じている．Johns-Gohar 曲線でもエッジ応力が生じており，最大値は 3.7 GPa である．ク




一方，式(3.9)によるクラウニングの場合，図 3-4 の条件では， 
 1 2 m1.0, 1.0, 12.7 µmKK z= = =  
とすれば，Johns-Gohar 曲線と一致するが，たとえば 
 1 2 m1.4, 1.0, 14 µmKK z= = =  
とすれば，エッジ応力は発生しない． 
2 1K = とすると，有効接触長さの全領域にクラウニングを施すことになる． 2 0.5K = とし




ころに 0.001 rad のチルトを与えたときの面圧分布を図 3-6 に示す．Johns-Gohar 曲線で
は，チルト角  0 rad の場合と同様，エッジ応力の発生が見られる． 1 1.4K = , 2 0.5K = , 
m 14 µmz = においてはチルト角 0 rad の条件ではエッジ応力は発生しなかった．ところが，
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図 3-4 接触面圧の計算に用いたころと内輪の概略図 
 
ころ 
内輪 w = 10 mm 
r = 0.5 mm 
d1 = 10 mm 
d2 = 50 mm 
Q = 9.8 kN 
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図 3-6 ころチルト角 0.001 rad のときの接触面圧 
  Johns-Gohar 
  K1 = 1.4, K2 = 0.5, zm = 14 μm 
  K1 = 1.4, K2 = 0.5, zm = 17 μm 
  No Crowning 
  Johns-Gohar 
  K1 = 1.4, K2 = 1.0, zm = 14 μm 
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（１） チルト角が 0 rad の場合 
表 3-1 の条件で最適化を行った．初期値探索によって得られる設計パラメータと最大面 
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  (a) K2 = 0.0 (b) K2 = 0.2 
 (c) K2 = 0.4 (d) K2 = 0.6 
 (e) K2 = 0.8 (f) K2 = 1.0 
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圧の関係を図 3-7 に 3D 等高線グラフで示す．図 3-7(a)～(f)では，K2 を 0～1 の間で 0.2 ず
つ変化させている．各グラフでは，各 K2 における，K1, zm, Pmax の関係を示す． 
 
 
表 3-1 最適化条件(1) 
目的関数 最大面圧 
ころチルト角 0 rad 
K1 の初期値探索範囲 1 ~ 3 
K2 の初期値探索範囲 0 ~ 1 
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（２） チルト角が 0.001 rad の場合 
ころにチルトがあり，かつ，ストレート部を設けた場合について検討した．すなわち，
K2 を 0.5 で固定し，最適化の対象から除外した．最適化の条件を表 3-2 に示す． 
 
 
表 3-2 最適化条件(2) 
目的関数 最大面圧 
ころチルト角 0.001 rad 
K1 の初期値探索範囲 2 ~ 4 
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（３） 転がり疲れ寿命を目的関数とした場合 
最適化の目的関数としてころの転がり疲れ寿命を用いることもできる．寿命の計算は
Harris の方法 39)によった．最適化の条件は表 3-3 のとおりである． 
 
 
表 3-3 最適化条件③ 
目的関数 転がり疲れ寿命 
ころチルト角 0 rad 
K1 の初期値探索範囲 1 ~ 3 
K2 の初期値探索範囲 0 ~ 1 

































このときの面圧分布は図 3-10 のようになり，両端でエッジ応力が発生している． 
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を目的関数とすると，図 3-10 のようにエッジ応力が生じる．図 3-6 を見ると，K2 を固定し









図 3-11 最適化条件(1)～(3)における最適形状の比較 
 
  最適化条件(1)（目的関数：最大面圧，チルト角 0 rad） 
  最適化条件(2)（目的関数：最大面圧，チルト角 0.001 rad） 
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(a) 標準部分円弧クラウニング (b) 改良部分円弧クラウニング (c) 対数クラウニング 
 
図 4-1 実験に供したころのクラウニング形状 
R R 
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z ( y)は軸方向位置 yにおけるドロップ量である． 
3 つのパラメータ K1，K2，zmはそれぞれ，クラウニング部の曲率の程度，有効長さに対
するクラウニング部の長さの割合，転動面両端のドロップ量に対応している．ただし，こ
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ろの加工精度を確保するためには全長の 1/2 程度以上のストレート部が必要であるから，
本研究で製作した対数クラウニングころは，ストレート部を全長の 1/2 とした．したがっ











図 4-2 に示すような試験機を用いて，ころ単体での寿命試験を行った．φ12 mm×12 mm
のころをφ20 mm×20 mm のころで上下から挟み，さらにφ100 mm の円筒で挟んで荷重を
加える．φ20 mm×20 mm のころはクラウニングを設けていないストレートころである．
φ20 mm×20 mm のころに接するφ60 mm の円筒をモータで駆動する．試験片に接するφ
50 mm の円筒は試験片の位置を支持するための円筒である．試験片は 1 回転中に 2 回同じ
大きさの負荷を受ける．荷重は，クラウニングを無視して単純な線接触を仮定したときに
最大面圧が 3.5 GPa となるように定めている．接触部表面の自乗平均粗さに対する油膜厚
さの比（膜厚比）Λは 6 であり，十分な油膜が形成されている． 
本試験で使用したころの実測形状を図 4-3 に示す．図 4-3(a)の標準部分円弧クラウニン
グと図 4-3(c)の対数クラウニングの最大ドロップ量は約 10 µm であり，図 4-3(b)の改良部
分円弧クラウニングの最大ドロップ量は約 14 µm である． 





























































































図 4-4 実測形状から計算した接触部近傍の Mises の相当応力分布 






























































改良部分円弧クラウニングでは，はく離の起点は 3 箇所に大別される．すなわち，図 4-6(a)











分布を図 4-8 に示す．転がり軸受の寿命は通常，一連の製品群の 90 %が残存する 90 %定格
寿命，いわゆる L10 寿命で表す．L10 寿命の計算結果と試験結果を表 4-1 に示す．計算結果，











表 4-1 線接触試験による転がり疲れ寿命(L10) 
 計算 実験 
標準部分円弧クラウニング 0.72 0.19 
改良部分円弧クラウニング 0.82 0.82 
対数クラウニング 1 1 
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 (a) (b) 
 
図 4-5 標準部分円弧クラウニングを施したころのはく離 
 
 
 (a) (b) (c) 
 
図 4-6 改良部分円弧クラウニングを施したころのはく離 
 
 
 (a) (b) 
 














































































































試験装置の概略図を図 4-9 に，クラウニングの設計条件を表 4-2 に示す．軸中央に負荷
用の深溝玉軸受を配し，両端を試験軸受で支持する．試験軸受にはそれぞれ 11 kN のラジ
アル荷重を負荷する．主軸の回転速度は 2000 min-1 である．ミスアライメントは荷重によ
る軸の曲げによって与えており，この試験装置の場合，試験条件の荷重を負荷すると試験
軸受の位置で 1/1000 の傾きを生じる．潤滑は ISO VG56 の無添加タービン油を 55℃にして
循環給油している．膜厚比は 3 であり，十分な油膜が形成されている． 
 
 
表 4-2 軸受寿命試験に供する円筒ころ軸受用ころのクラウニング設計条件 
軸受型番 NU206E 
ころ数 6 





φ9×10 であり，標準の NU206E のころ数は 13 であるが，試験を加速するため，専用の保
持器を製作し，ころ数を 6 とした．改良部分円弧クラウニングと対数クラウニングは上述
の方法によって，試験条件に応じて設計した． 







表 4-3 軸受の試験個数と転がり疲れ寿命(L10) 
 試験個数 L10 
標準部分円弧クラウニング 8 51.2 h (0.55) 
改良部分円弧クラウニング 13 69.4 h (0.74) 
対数クラウニング 15 93.7 h (1) 
 
 











タービン油 ISO VG56 
循環給油 
試験部 
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ところで，標準部分円弧クラウニングの寿命は，対数クラウニングの寿命に対して 0.55
となっており，ころ単体での寿命試験の場合より長くなっている．単純な線接触を仮定し
て最大面圧を比較すると，ころ単体での寿命試験の場合が 3.5 GPa であるのに対して，軸









での寿命を比較した．潤滑油には ISO VG2 に相当する無添加の炭化水素系の潤滑油を用い
た．膜厚比は 0.3 である．試験装置は４．４節と同じであり，試験軸受の潤滑方法のみ変更
している．試験軸受のころのクラウニングは改良部分円弧クラウニングと対数クラウニン
グとし，試験個数はそれぞれ 2 とした． 
改良部分円弧クラウニングは 12 min と 18 min で異音を発生したため試験を中断した．
対数クラウニングは 50 h，問題なく運転でき，試験を打ち切った．試験後の内輪の外観を
図 4-10 に示す．図 4-10(a)の改良部分円弧クラウニングの場合の内輪は，ころが通過した
領域の全域で凝着摩耗が発生しており，保持器材料の摩耗粉も付着していた．特にころの
ストレート部とクラウニング部の境界部が通過した箇所で摩耗が著しかった．一方，対数





 (a) 改良部分円弧クラウニング (b) 対数クラウニング 
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ロップ量が得られない．たとえば，表 5-1 の条件で，接触部の Mises の相当応力の最大値
が最小となるように設計した最適対数クラウニングについて考える．表 5-1 の条件はころ
軸受の接触を一般化した 2 円筒接触の条件であり，ころ 1 に対数クラウニングを設け，こ
ろ 2 はストレートとする．図 5-2(a)のように面取り幅が呼び値に対して＋0.1 mm となると，
図 5-2(b)の深さ 0 付近での両端に見られるようなエッジロードが発生する． 
 
 
表 5-1 2 円筒接触における対数クラウニングの最適化条件 
ころ 1 の半径 6.0 mm 
ころ 1 の全長 12.0 mm 
ころ 1 の面取り幅 0.5 mm 
ストレート部長さ 6.0 mm 
ころ 2 の半径 10.0 mm 
ころ 2 の全長 20.0 mm 


























(b) 2 円筒の接触部における Mises の相当応力（面取り幅が呼び値 + 0.1 mm） 
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５．３ 対数クラウニングの最適設計方法 




ストレート部長さを 5 mm として，K2 を固定し，K1 と zmを最適化の対象とする．接触部近
傍の Mises の相当応力の最大値σmax を最小にするように K1，zm を定める．K1，zm に対し，
σmax は図 5-3 のように分布する． 
 
 
表 5-2 円筒ころ軸受 NU304E の対数クラウニングの最適設計条件 
ころ半径 4.5 mm 
ころ全長 10.0 mm 
ころ面取り幅 0.5 mm 
ストレート部長さ 5.0 mm 
内輪軌道面半径 13.5 mm 
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i i i iL V zσ
- -D µ D  (5.1) 
ここで，∆L iは応力の生じる微小体積 V iの寿命，σ iは局部の Mises の相当応力，z iはσ i
の発生位置深さ，c, h, e は実験的に定められる定数である．局所的な材料の疲労寿命∆Li
は，Mises の相当応力σ iの c/e乗に逆比例する．Tanaka らは，c/eの具体的な値については
言及していないが，Lundberg- Palmgren は，線接触のとき，c/e = 9.2 としている 38)．この値
を採用すると，σ iが 1.1 倍になったとき，局所的な材料の疲労寿命∆Liはおよそ 1/2 に低下
する．藤田が行った寿命の有意差検定のシミュレーション 56)によれば，数十個以下の現実
的な試験個数では，転がり疲れ寿命は 1.5～2 倍以上の差があれば，有意と言える．そこで，
σmax が最適値の 10 %増まで許容することにして公差を定める．σmax が最適値の 10 %増とな
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円筒ころ軸受 NU304E を例として，対数クラウニングの公差を求める．NU304E の主要
内部諸元と対数クラウニングを最適化する際の使用条件は５．３節で用いた表 5-2 と同じと
する．荷重は基本動定格荷重の 25 %とし，ミスアライメントは 2/1000 とした．汎用の円
筒ころ軸受はこれより軽荷重，低ミスアライメントで使用されることが多い．上記の，通
常の使用で想定される最大の負荷条件でクラウニングを設計すると，対数クラウニングの
設計パラメータの最適値は K1 = 5.25，zm = 7.95 µm であり，ころの中心を原点としたとき，
形状は図 5-6 中の実線のようになる．ここで，ドロップ量の最適値が zmの 1/10 となるのは
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の関係を表 5-3 に示す．表 5-3 (a)～(d) はそれぞれ，ドロップ量の最適値が zmの 1/10 とな
る点 y = 3.15 mm におけるドロップ量に，－0.4 µm ～＋1.0 µm の誤差を与えた場合の結果
である．各表中の aは，ドロップ量の最適値が zmの 1/2 となる点 y = 4.05 mm におけるド




て表 5-4 が得られる． 
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対数クラウニングの最適値と公差を図示すると図 5-6 のようになる．公差は必ずしも最
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表 5-3 NU304E におけるドロップ量の誤差と Mises の応力の最大値の増加率（%） 
(a) y = 3.15 mm におけるドロップ量の誤差 －0.4 µm の場合 
b   a －1 0 1 2 3 
－2 51.5 69.7 80.4 197.8 101.0 
0 5.6 5.3 21.1 32.1 42.7 
2 10.6 5.8 7.7 9.5 11.1 
4 14.7 6.2 8.1 9.9 11.8 
6 18.2 6.8 8.3 10.2 12.0 
8 21.5 9.8 8.4 10.3 12.1 
(b) y = 3.15 mm におけるドロップ量の誤差±0 µm の場合 
b   a －1 0 1 2 3 
－2 49.8 70.9 83.8 94.2 104.5 
0 10.0 2.3 22.9 35.7 46.4 
2 14.8 2.9 3.0 5.0 6.8 
4 19.0 7.3 3.4 5.5 7.4 
6 22.6 10.8 3.6 5.7 7.6 
8 26.0 14.1 3.8 5.8 7.8 
(c) y = 3.15 mm におけるドロップ量の誤差＋0.5 µm の場合 
b   a －1 0 1 2 3 
－2 46.5 68.6 87.8 98.3 108.5 
0 14.6 3.2 21.8 40.4 50.9 
2 19.1 8.1 1.0 2.0 3.0 
4 23.0 12.4 1.3 2.4 3.4 
6 26.6 15.9 4.5 2.5 3.6 
8 29.8 19.3 7.8 2.7 3.7 
(d) y = 3.15 mm におけるドロップ量の誤差＋1.0 µm の場合 
b   a －1 0 1 2 3 
－2 67.6 64.4 86.4 102.1 112.5 
0 19.1 7.5 19.1 40.8 55.2 
2 23.2 11.9 1.9 3.3 4.3 
4 26.7 15.8 4.9 3.6 4.6 
6 30.1 19.3 8.5 3.8 4.8 
8 33.3 22.5 11.7 3.9 4.9 
 
a：y = 4.05 mm におけるドロップ量の誤差(µm) 
b：y = 4.5 mm におけるドロップ量の誤差(µm) 
  ：応力の増加率が 10%以内の領域 
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５．４．３ 公差設計の一般化 
ところで，汎用の円筒ころ軸受の場合，ころの対数クラウニングの最適値は，軸方向位
置をころの有効長さの 1/2 に対する比として無次元化し，ドロップ量を各軸受の zmの最適
値に対する比として無次元化すると，図 5-7 のようになる．図 5-7 では，ころ径，ころ長
さ，ピッチ円径の異なる 8 種類の軸受を選んでいるが，いずれもほぼ同一の曲線上にある．
このことから，公差も無次元表記によって統一的に表せる可能性が指摘できる．５．４．２
項で求めた公差は上記のような無次元表記では，表 5-5 のように表せる． 
別の軸受として，ころ寸法の大きい NU312E ところの直径に対して全長の長い NU2312E




対数クラウニングの公差は，最適設計により zm が求められれば，ころの有効長さ l，最大
ドロップ量の最適値 zm に対して，ころの中心から 0.35 lの点で 0.06 zm～0.17 zm，0.45 lの
点で 0.56 zm～0.83 zm，0.5 lの点で 1.26 zm～1.86 zmのように表すことができる． 
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表 5-5 NU304E における対数クラウニングの無次元公差 











表 5-6 NU312E における対数クラウニングの無次元公差 











表 5-7 NU2312E における対数クラウニングの無次元公差 











表 5-8 円筒ころ軸受の対数クラウニングの無次元公差 

















(2) クラウニング形状は，最適形状における最大ドロップ量 zm を与える面取り部との交 
点，ドロップ量の最適値が zmの 1/2 となる点，ドロップ量の最適値が zmの 1/10 とな
る点の 3 点にドロップ量の公差を与えることで，対数クラウニングの性能を確保でき
ることを示した． 
(3) 荷重が基本動定格荷重の 25 %以下であり，ミスアライメントが 2/1000 以下である，
汎用の円筒ころ軸受では，ころの対数クラウニングの公差は，ころの有効長さ l，最
大ドロップ量の最適値 zm に対して，ころの中心から 0.35 lの点で 0.06 zm～0.17 zm，0.45 






































うな研究が挙げられる．Jiang らは非ニュートン流体を仮定した熱 EHL 解析を行い，形状
と油膜厚さの関係について論じている 59)．西田らは，Patir-Cheng の平均流れモデル 27)を導


















図 6-1 円すいころ軸受 
 


































図 6-1(b)からもわかるように，接触部の全領域でころ大端面とつば面は x および y 方向
に速度分布を持つため，Reynolds 方程式にはストレッチ項（式(2.14)右辺第 3，4 項）を考
慮する必要があり， 
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 (2.14) 
と書ける．ここで，h はすきま，ηは潤滑油の粘度，p は圧力，ρ は潤滑油の密度，um，vm
はころ大端面とつば面の平均速度の x方向成分と y方向成分である． 
潤滑油の高圧粘度特性について，Roelands が与えた高圧下での粘度の計算式 43)を Houpert
は SI 系に変換している 62)．同式は温度変化を考慮しているが，本稿では等温粘度を求め
るため温度に関わる項を無視し，次の式を用いる． 













である．α0 は粘度-圧力係数であり，次の Wu-Klaus- Duda の式 63)で与える． 
 ( ) 80 100.1657 0.2332log 10mα ν −= + ×  (6.3) 
ここで，νは動粘度（mm2/s），mは Walther-ASTM の式 64)に現れる粘度傾度であり，各潤滑
油に固有の値である． 
 







φ xおよびφ yは次式のように表される． 
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 (6.6) 
ここで，ur はころ大端面の x方向の表面速度，ui はつば面の x方向の表面速度，vr はころ大
端面の y 方向の表面速度，vi はつば面の y 方向の表面速度である．粗さ突起が接触すると
き，その接触面圧 pa は Greenwood-Tripp の理論により， 
 ca c 2.5
h
p k E F
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N，β ， σの値について，従来の研究では Nβσ および σ/β の形式で与えている．
Greenwood-Tripp は 0.03 0.05Nβσ = ～ としており 19)，本稿でも 0.05Nβσ = とする．一方，σ β
について，Patir-Cheng は 100σ β = としているが 27)，本研究の計算では著者らの過去の経
験により 20σ β = と仮定する． 




通常の EHL 解析では Hrertz 接触面の大きさに対し，数倍程度の計算領域を設定して，計
算領域端部で圧力を 0 とする境界条件を与える．ところが，ころ大端面／つばの接触では，

















一般に EHL 下では，油膜圧力は流体の入り口側で徐々に増大し，Hertz 接触部の出口で








図 6-1 で示した座標系のもとに，油膜圧力 p による力のモーメント Mhは 
 hM xpdxdy= ∫∫  (6.11) 




































































で求められる．したがって，トラクション力 Ft は 
 t tF pdxdyµ= ∫∫  (6.15) 
であり，トラクションによるモーメント Mt は，接触点からころ重心までの距離を lg とする
と 
 t g tM l F=  (6.16) 
である． 
固体接触の摩擦力は Greenwood-Tripp の理論 19)より，境界摩擦係数をµa，見かけの接触
面積を A0 とすると，突起接触部の摩擦力 Fa は 
 a a 0 aF A pµ=  (6.17) 
で与えられる．Fa によるモーメント Ma は 




ーメント Mr が発生する．ころとつばの接触位置ところ中心間と x方向の距離，すなわち接
触点の移動量を lshift とすると 
 r shiftM l P=  (6.19) 
Pはつば荷重である．ここで，lshift とスキュー角ϕ の関係は幾何学的に 
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と与えられる．rm，rB，lgは図 6-1，6-2 に示す長さである． 
以上より，スキュー角ϕ は， 






表 6-1 の条件で計算を実行すると図 6-3 のような結果が得られる．表 6-1 中のころ大端
面 R 比は，図 6-1 の記号を用いて， m Br r で定義される．表 6-1 の条件は，粘度グレード ISO 
VG32 の潤滑油を 40℃として，円すいころ軸受 30306D に 9.8 kN の純アキシアル荷重を与
え，内輪を 2000 min-1 で回転させた場合に相当する． 
 
 
表 6-1 解析条件 
外輪円すい角 deg 57.62 
ころ円すい角 deg 8.5 
ころ大端面 R 比  0.8 
ころ長さ mm 13.52 
ヤング率 GPa 208 
ポアソン比  0.3 
潤滑油動粘度 mm2/s 32.2（40℃） 
5.45（100℃） 
潤滑油密度 kg/m3 850 
粘度－圧力係数 Pa-1 1.93×10-8 
内輪の回転速度 min-1 2000 
つば荷重 N 200 
温度 ℃ 40 
ころ大端面の自乗平均粗さ µm 0.025 
内輪大つば面の自乗平均粗さ µm 0.100 
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６．４．２ スキュー角の実験検証 





Harada らの実験結果と本報の方法での計算結果を比較した．結果を図 6-4 に示す．図中，
「Exp.」は Harada らの実験結果である．「EHL」は本研究の EHL 解析による計算結果であ
り，「HL」は Harada らが行った等粘度－剛体領域を仮定したころ大端面／つばの流体潤滑
解析の結果である．HL に対して EHL は実験に近い値が得られている．これは，HL が弾
性変形を考慮していないために，圧力の積分としての力が入り口側に大きく偏るのに対し
て，EHL では油膜圧力が Hertz 圧に近いために圧力の積分による力の作用点が接触中心に
近いためである． 
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６．４．３ 表面粗さの影響 













粗面の粗さ：ころ大端面 ― 0.025 µm Rrms 
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的な 2 面間の油膜厚さが減少する．このため，流量の期待値が変化することになる．Patir- 












µm Rrms であるから，最小油膜厚さは 500 min-1 以下で合成粗さ以下となるのに対し，中央
油膜厚さは 300 min-1 でも合成粗さの 2 倍以上である．そのため，300 min-1 においても中央
油膜厚さは 20%の増加であるのに対して，最小油膜厚さは 60%の増加となっている． 
 
 







図 6-6～6-8 に各運転条件をパラメータとしたときのころ大端面 R比と油膜厚さの関係を
示す．これらから，定性的に次のようなことがわかる． 
 





以下に速度，粘度，荷重と最適 R 比の関係について，個々に考察する． 
 
６．５．１ 速度の影響 
ころ端面 R 比と最小油膜厚さの関係に及ぼす速度の影響を図 6-6 に示す．この図よりわ
かるように，500 min-1 では R 比 93 %で最小油膜厚さが最大となっており，高速にすると
最適 R 比はやや減少して 4000 min-1 では 88 %となっている．ただし，油膜厚さが小さい低
速になるほど最適 R 比前後での最小油膜厚さの変化は小さくなっており，最適 R 比に対し





図 6-6 ころ端面 R 比と最小油膜厚さの関係に及ぼす速度の影響 
    つば荷重：200 N 




ころ端面 R 比と最小油膜厚さの関係に及ぼす潤滑油動粘度の影響を図 6-7 に示す．動粘







図 6-7 ころ端面 R 比と最小油膜厚さの関係に及ぼす潤滑油動粘度の影響 
    回転速度：2000 min-1 
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６．５．３ 荷重の影響 
図 6-8 からは荷重の増加に伴って最適 R 比が小さくなる傾向にあることがわかる．さら





図 6-8 ころ端面 R 比と最小油膜厚さの関係に及ぼすつば荷重の影響 
    回転速度：2000 min-1 




は，速度，粘度の影響については特に考慮する必要はなく，高荷重の場合には R 比は 85 %





ころ端面 R 比を 97 %，91.7 %，80 %として軸受を製作し，回転速度を上昇させたときの
外輪温度上昇を測定した．結果を図 6-9 に示す．つばは通常，超仕上げ加工が施されるが，
つば部の潤滑状態の影響が顕著となるように，本実験では研削加工とした．R 比 97 %と
91.7 %は各々2000 min-1，3000 min-1 で温度上昇が著しく運転不能と判断した．一方，R 比
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図 6-9 軸受温度の測定結果―ころ端面 R 比の影響 
    軸受：30306D 
    ラジアル荷重：19.6 kN 
    アキシアル荷重：6.9 kN 
















(1) 油膜厚さが最大となる最適端面 R 比は，速度，粘度，荷重条件によって変化し，特に，
重荷重の場合は 85 %程度である．ただし，端面 R 比が最適値を超えると油膜は急激に
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ために油膜が減少する場合は，速度，粘度は最適端面 R 比にほとんど影響を及ぼさな
い． 
(3) 以上のことから，重荷重での使用に耐え得るためには，端面 R 比は 85 %程度を上限に
設計することが望ましい． 






























7-1 に示す．軌道輪はφ 60 mm×φ 85 mm×1 mm であり，φ 3 mm×7.8 mm のころを用いた．
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図 7-1 スラスト針状ころ軸受寿命試験機 
 
 
表 7-1 寿命試験条件 
軌道輪 φ 60 mm×φ 85 mm×1 mm 
ころ φ 3 mm×7.8 mm 
回転速度 5000 min-1 
荷重 9.8 kN 
潤滑油 スピンドル油 ISO VG2（70 ℃） 
膜厚比 0.1 
潤滑方法 循環給油 
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図 7-3 試験後の軌道輪の圧縮残留応力 
転走跡 
B 部 
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外径側エッジ部では深さ 0.03 mm まで圧縮残留応力が生成されているが，推定されるエッ
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X 線的異方性   MPa 










ク Ms は式(7.1)のように書くことができる． 




M x w x v x dxµ
ω
= ∫  (7.1) 
ここで Z は 1 列あたりのころ数，ω は回転輪の角速度，µ は摩擦係数，w は単位長さあた
りの荷重，vは軌道輪ところの相対速度の絶対値，xは回転中心を原点とするころ自転軸方
向の座標である． 
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F l GU Wφ
α
=  (7.2) 
ここで，φT はせん断発熱による転がり粘性抵抗の補正係数，R は等価半径，α0 は粘度-圧力
係数，l は接触長さ，G は材料パラメータ，U は速度パラメータ，W は荷重パラメータで





















スラスト針状ころ軸受では転がり粘性抵抗による摩擦トルク Mr は次式で表せる． 















′ = =  
 
 (7.4) 
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ころが dy だけ転がるときに費やす弾性圧縮仕事量 dφ は， 
 
1.4
0 0.5 0.4 0.30
0.65
P d P
d w dP dy
dP R E L
δ
φ = =
′∫  (7.5) 
となる．ここで， δ は弾性接近量である．ころと軌道輪が単位時間あたりに転がり接触す






=  (7.6) 






φ= =  (7.7) 
となる．弾性ヒステリシス損失係数をβE とすると，弾性ヒステリシス損失による発熱ΦE
と軸受の摩擦トルク ME の間には 





Z E MΦ β ω
=



















表 7-2 摩擦トルク測定試験条件 
ころ φ 3×7.8 mm（クラウニングころ） 
軌道輪 φ 60×φ 85×1 mm 
回転速度 1000～3000 min-1 
荷重 3.0 kN 
潤滑油 スピンドル油 ISO VG2（31 ℃） 
タービン油 ISO VG32（37 ℃） 
潤滑方法 1 ml塗布 
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潤滑油 ISO VG2 のときの実験結果と計算結果を図 7-9 に示す．実験，計算とも回転速度
の増加に対して摩擦トルクは減少しており，このとき，膜厚比Λ = 0.7 ~ 1.6 であった．Λが
小さく混合潤滑状態にあるとき，回転速度の増加によって油膜が形成されやすくなるため，
摩擦係数の大きい固体接触部が減少し，摩擦トルクは減少する．潤滑油 ISO VG32 のとき
の結果を図 7-10 に示す．実験では回転速度の増加に対して摩擦トルクはほぼ一定か増加傾
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７．３．３ トルク要因の分析 
膜厚比Λが大の場合と小の場合について，摩擦トルクの内訳を図 7-11 に示す． 
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 (a) ストレートころ (b) 最適対数クラウニングころ 
 
 (c) 最適単一円弧クラウニングころ (b) 最適部分円弧クラウニングころ 
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図 7-15 に単列ころの場合と複列ころの場合の摩擦トルクの計算結果を示す．Λ = 9 と油
膜が十分存在する場合は転がり粘性抵抗が支配的であるため，ころを複列化しても摩擦ト
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(4) これらの技術を適用することによって，標準のスラストころ軸受に対して 8 倍の長寿
命化が達成できた． 
 





































































にミスアライメントを与えると K2 はほぼ 1 となり，有効長さ全域にわたってクラウニング
が施されるフルクラウニングとなった．ころのドロップ量を高精度に測定するためには，
その基準となるストレート部がころ全長の 1/2 程度以上必要である．そこで，実用的には
全長の 1/2 のストレート部を与え，最適化の対象を K1 と zmの 2 つとした．ころの中央を 0，


























での長さに対する，ころ大端面の球面の半径の比（ころ大端面 R 比）が 60 から 80%とい



















弧クラウニングの採用によって 5 倍，円弧クラウニングと複列ころの採用により 8 倍の長
寿命化を達成した． 
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